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Annex A: El diagnòstic de màquines mitjançant les 
vibracions 
La mesura i anàlisi de vibracions mecàniques en punts estratègics de les màquines permet 
obtenir informació sobre l’estat dels elements interns de les màquines. D’aquesta manera es 
poden diagnosticar, entre d’altres, els següents tipus de fallades: 
- Desequilibris 
- Eixos doblegats 
- Excentricitats 
- Desalineaments 
- Afluixaments 
- Defectes en engranatges 
- Defectes en rodaments 
- Fallades elèctriques 
- Cavitació 
- Eixos afectats per la fatiga 
- Ressonància  
Amb el diagnòstic de màquines mitjançant les vibracions s’aconsegueix preveure la fallada 
dels elements de màquines. D’aquesta manera es poden substituir o reparar a temps abans 
de que s’arribi a la fallada. Això suposa un gran estalvi de diners perquè si es donés la 
fallada la reparació probablement seria molt més costosa, a més de que mentre està 
espatllada no es pot utilitzar i això en molts casos suposa una pèrdua molt gran de diners. 
El diagnòstic de màquines es basa en l’estudi de l’espectre freqüencial de les vibracions 
mecàniques, captades per diferents acceleròmetres col·locats en punts estratègics de la 
màquina. En aquests espectres es visualitza la magnitud de l’amplitud de la vibració per 
diferents freqüències. Fent un estudi previ dels diferents elements que giren de la màquina, 
en el cas de màquines rotòriques que és el cas més general, es determinen les freqüències 
de gir o freqüències relatives entre diferents elements i que junt amb els seus harmònics són 
les que s’observen en els espectres. D’aquesta manera es pot saber de quin element 
provenen les vibracions. I comparant la magnitud d’aquestes amb dades anteriors, o si es 
nota que és massa elevada segons l’experiència que es té, permet preveure les fallades. 
A continuació s’expliquen breument alguns dels defectes detectables mitjançant aquest 
mètode. 
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A.1 Desalineaments entre eixos 
Quan dos eixos s’ajunten de manera que es transmeti parell entre ells és possible que es 
donin desalineaments.  
Per minimitzar els efectes d’aquests desalineaments és possible muntar un tipus de 
rodaments auto-alienables insensibles a les desalineacions angulars dels eixos, o també es 
poden muntar acoblaments elàstics que s’adapten al desalineament, i en ser elements de 
baixa rigidesa introdueixen forces i moments menors als que introduiria un acoblament rígid. 
Tot i així es generen vibracions degudes als desalineaments, que poden ser angulars i/o 
radials. 
Desalineament angular 
Introdueixen bàsicament forces axials als suports que varien al llarg d’una volta. Per tant es 
generen forces axials de la mateixa freqüència de gir als suports de cada banda de 
l’acoblament. 
Desalineaments radial 
Introdueixen bàsicament forces radials als suports que varien dues vegades al llarg d’una 
volta. 
En realitat ambdós desalineaments provoquen  moments de forces perpendiculars als eixos 
que afecten als suports. Per això en el desalineament angular apareixen també forces radials 
als suports, i en el radial apareixen forces axials. A més és freqüent que es donin els dos 
desalineaments alhora. 
Banc didàctic de diagnòstic de màquines per anàlisi de vibracions                                                                       Pág. 91 
 
 
 
Per a desalineaments importants, i en funció del disseny de l’acoblament, poden aparèixer 
components harmònics de la velocitat de gir d’ordre superior (Fig. A.1). 
Fig. A.1 A l’esquerra espectre de la vibració produïda per un desalineament angular, a la 
dreta espectre de la vibració desalineament radial. Font: Machinery Vibration 
Analysis & Predictive Maintenance [7] 
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A.2 Defectes en rodaments 
Si un rodament presenta un defecte en algun dels seus elements, típicament petits sots a les 
pistes o als cossos rodants provocats per fatiga superficial, genera vibracions que si es 
visualitzen en l’espectre de vibració apareixen com components d’àmplia amplitud a les 
famílies harmòniques de les freqüències relatives entre els elements (Fig. A.2 zona B dels 
espectres).  
A més en els rodaments es poden donar vibracions de baixa freqüència que indiquen 
possibles desequilibris i desalineaments a l’arbre (Fig. A.2 zona A dels espectres). 
 
També poden aparèixer uns pics corresponents a modes propis de vibració de les pistes 
excitats pels defectes del rodament o pel seu propi funcionament (Fig. A.2 zona C dels 
espectres).  
A més, els rodaments tot i estar en bon estat generen vibracions d’altes freqüències 
corresponents a la vibració pròpia del rodament ocasionada per la rugositat superficial quan 
els cossos rodants rodolen sobre les pistes (Fig. A.2 zona D dels espectres). 
Fig. A.2 Espectre de vibració produïda per un rodament en mal estat (a) i en molt mal estat 
(b) Font: Machinery Vibration Analysis & Predictive Maintenance [7] 
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A.3 Defectes en transmissions per corretja 
Una transmissió per corretja pot provocar vibracions als suports de les politges si la corretja 
presenta algun defecte amb un espectre on apareix la freqüència fonamental i els harmònics 
associats a la freqüència de circulació de la corretja (Fig. A.3). 
 
També poden aparèixer en els espectres components de freqüència corresponents a la 
rotació de les politges. Aquestes poden ser degudes a desalineaments de les politges (Fig. 
A.4 a) i es noten sobretot en la direcció axial d’aquestes. També el defecte pot estar en una 
excentricitat d’una de les politges  (Fig. A.4 b). 
 
 
Fig. A.3 Espectre de la vibració provocada per una corretja en mal estat. Font: Machinery 
Vibration Analysis & Predictive Maintenance [7] 
Fig. A.4 Espectre de vibració provocada per un desalineament de les politges (a) o per una 
excentricitat de les politges (b). Font: Machinery Vibration Analysis & Predictive 
Maintenance [7] 
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A.4 Defectes en engranatges 
En els engranatges es poden donar diferents defectes: 
- Excentricitat en algun dels engranatges 
- Desalineament entre ambdós engranatges 
- Defectes en les dents dels engranatges 
Amb això, poden aparèixer vibracions a diferents freqüències com són la freqüència de gir de 
la roda gran, la freqüència de gir de la roda petita, pics al doble de les freqüències anteriors 
provocades per desalineaments entre ambdues rodes, i finalment una família harmònica de 
freqüència fonamental la freqüència d’engranament corresponent a multiplicar el nombre de 
dents de cadascuna de les rodes per la freqüència de gir d’aquestes. 
 
 
 
Fig. A.5 Espectre de la vibració provocada per la circulació de la corretja. Font: Machinery 
Vibration Analysis & Predictive Maintenance [7] 
Fig. A.6  Espectres de la vibració provocada per un desalineament de del politges (a) o per 
una excentricitat (b). Font: Machinery Vibration Analysis & Predictive Maintenance 
[7] 
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Annex B: Càlculs 
B.1 Fre 
A continuació es determina el fre adequat per ser utilitzat en el banc. Aquest ha de ser capaç 
de funcionar en continu sense escalfar-se per sobre dels seus límits. 
La marca Magneta ofereix frens de partícules magnètiques de diferents grandàries tant amb 
aletes dissipadores de calor com sense, sent capaços cadascun d’aquests de funcionar en 
continu dissipant diferents potències en diferents rangs de règim de gir. 
 
                   
                   Fre de partícules sense dissipador de calor                 Fre de partícules amb dissipador de calor  
 
En el catàleg de Magneta apareixen uns gràfics (Fig. D.1) on es mostra el parell màxim 
admissible treballant en continu en funció del règim de gir i per les diferents grandàries de 
frens. En aquests gràfics en escala logarítmica s’observa que els frens des de 0 min-1 fins un 
cert nombre de revolucions no gaire elevat (menor a 80min-1), presenten un parell admissible 
constant, i a partir d’aquest punt el parell va disminuint així com augmenten les revolucions. 
Si ens fixem amb la potència dissipable, que es calcula a partir del parell i la velocitat angular 
del motor (Eq.B.1), s’observa que en el tram on el parell disminueix la potència és constant 
(recta amb pendent negativa en el gràfic d’escala logarítmica). És aquesta la zona on 
treballarà el fre.  
_ _ _
1
30 9,55fre cont fre cont fre fre cont fre fre
P M w M n M npi = ⋅ = ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅ 
 
 (Eq.  B.1) 
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Aquesta és la potència màxima dissipable pel fre en continu. Es calcula per cadascun dels 
frens. Els resultats es tabulen a continuació per tots els frens que ofereix la marca. 
 
 Amb dissipador de calor Sense dissipador de calor 
Grandària 
Potència 
dissipable en 
funcionament 
continu [W] 
Rang del règim 
de gir [min-1] 
Potència 
dissipable en 
funcionament 
continu [W] 
Rang del règim 
de gir [min-1] 
01 83,77 80-800 25,13 24-240 
02 125,7 60-1200 41,89 20-400 
04 219,9 53-2000 62,83 15-600 
08 282,7 34-2700 104,7 12,5-1000 
16 418,8 25-4000 125,7 7,5-1200 
32 628,3 19-6000 209,4 6,25-2000 
Es decideix usar un fre amb dissipador de calor ja que les potències dissipables són 
notablement superiors. 
Per determinar el règim de gir es té en compte que la velocitat nominal del motor asíncron 
monofàsic és de 2800min-1, si entre el motor i el fre hi ha dues reduccions, una mitjançant 
una corretja de iCorretja=1,89 i una amb engranatges de iEngranatges=1,76, es té una relació de 
transmissió total de: 
· 1,89·1,76 3,34Corretja Engranatgesi i i= = =  
I per tant el fre haurà de ser capaç de funcionar en un règim màxim de: 
Taula B.1.1 Potències dissipables pels frens de diferents grandàries amb el règim de 
gir al qual poden funcionar 
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_
2800 838,3
3,34
Motor
Fre màx
n
n
i
= = =    min-1 
Observant els rangs en que poden funcionar els frens (Taula B.1.1), el de grandària 02 és 
suficient. Es mostra a  continuació un gràfic amb el parell màxim admissible segons el règim 
de gir del fre de grandària 02. 
1,00
10,00
100,00
10 100 1000 10000
n[min-1]
M
[N
m
]
 
Fins ara s’ha determinat que el fre haurà de disposar d’aletes dissipadores de calor i que la 
grandària adequada és la 02 del catàleg. A continuació s’han de determinar altres 
paràmetres necessaris del fre. 
En quant al disseny del fre es pot triar entre eix foradat i sense foradar, tenint en compte que 
de la caixa d’engranatges surt un eix haurà de ser foradat. 
El voltatge és l’estàndard de 24 V (DC). 
Pel disseny de la màquina el diàmetre del forat es determina de 14mm. 
Amb tot això i tenint en compte la denominació que utilitza la marca Magneta segons el 
catàleg (Fig. D.2) es determina la denominació del fre 14.512.02.22-24-14. 
Fig. B.1 Parell màxim admissible segons el règim de gir 
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B.2 Càlcul de l’accionament 
El càlcul de la potència necessària del motor es realitzarà a partir de la potència absorbida 
pel fre junt amb les pèrdues mecàniques produïdes en les diferents parts de la màquina. 
En quan al fre la potència necessària tal com s’ha determinat en l’annex B.1 és de 126W.   
Si es tenen en compte les pèrdues mecàniques en la corretja de transmissió i en els 
engranatges, menyspreant les pèrdues en els rodament i eixos. 
· 0,95·0,98 0,93= = =Corretja Engranatgesη η η  
Amb aquestes dades s’està en condicions de calcular la potència del motor: 
126 136
0,93
Fre
Motor
PP
η
= = ≈   W 
Així per tant el motor ha de ser capaç de proporcionar una potència de 136W. 
 
Per altra banda ens haurem de fixar però, que el parell resistent del fre no obligui a treballar 
al motor per sobre del seu parell nominal ja que això faria que s’escalfés massa.  
Així per tant, si el fre gira a 838,3 min-1, això suposa un parell resistent màxim admissible en 
el fre de 1,43Nm.  
Es calcula el parell del motor tenint en compte que la potència del motor multiplicada pel 
rendiment del banc dóna la potència al fre: 
Motor FreP Pη ⋅ =  
Motor motor Fre FreM Mη ω ω⋅ ⋅ = ⋅           
1,43 0,46
0,93 3,34
Fre Fre Fre
Motor
Motor
M MM
i
ω
η ω η
⋅
= = = =
⋅ ⋅ ⋅
  Nm 
El parell del motor està per sota del parell nominal d’aquest i per tant no es sobreescalfarà.  
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Cal comentar que amb aquest parell el motor no giraria a la velocitat nominal com s’ha 
suposat. Però donat que serà regulable la seva velocitat gràcies a un variador de freqüència 
es podrà jugar amb la velocitat i per això no cal refer els càlculs. 
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B.3 Corretja i politges 
A continuació es calcula la transmissió per corretja del banc, encarregada de transmetre 
parell des de l’arbre principal a l’arbre primari del reductor d’engranatges. Es decideixen 
també les politges necessàries. 
Tant la corretja com les politges es seleccionaran del catàleg de la marca OPTIBELT el qual 
s’adjunta parcialment en l’Annex D.6. 
 
Tipus de corretja 
Aquest fabricant ofereix diferents tipus de corretja trapezials en quant a materials i estructura, 
amb diferents característiques de funcionament.  
Pel banc es necessita una corretja capaç de funcionar amb una politja de diàmetre 
relativament petit per tal de no excedir-se en les dimensions finals de la màquina, per això es 
necessita una corretja de flancs oberts. Es decideix utilitzar una corretja del tipus Optibelt 
SUPER TX M=S (Fig. B.2). 
 
 
Càlcul de la corretja 
A continuació es realitzaran els càlculs necessaris per trobar la corretja necessària. El 
mètode que es segueix és l’exposat en el catàleg de la marca Optibelt. 
Fig. B.2 Corretges trapezials Optibelt Super TX M=S 
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En primer lloc s’ha de trobar el factor de càrrega que depèn dels següents paràmetres 
característics del funcionament de la màquina: 
• Motor CA; amb parell d’arrencada fins a 1,8 vegades el nominal 
• Temps de funcionament menor a 10 hores                                                     
• Transmissió lleugera 
Es troba que el factor de càrrega és c2=1,1 (Taula D.6.1). 
Es calcula a continuació la potència corregida Pg a partir de la potència que transmet el 
motor Pmotor calculada anteriorment: 
2· 136·1,1 149,6g motorP P c= = =   W 
Amb aquesta potència i el règim de gir de la politja petita es determina que el perfil adequat 
és el XPZ (Fig. D.3). 
 
Relació de transmissió i diàmetre de referència de les politges acanalades trapezials 
Es tria diàmetre normalitzat de politja 56mm del catàleg (Taula D.6.2). Com diàmetre de 
politja gran s’agafa la de 106mm. 
Així per tant queda una relació de transmissió de: 
106 1.89
56corretja
i = =  
Longitud corretja 
Per determinar la longitud de la corretja es necessita la distància entre eixos e, que ve 
determinada pel disseny del banc i és de 230mm. Comprovem que es troba dins del rang 
recomanat per fabricant: 
_ _ _ _
0,7·( ) 2·( )pol petita pol gran pol petita pol grand d e d d+ ≤ ≤ +  
113.4 324e≤ ≤   mm 
2
2 1
_ 1 2
( )2· ·( )
2 2corretja teòrica
d dL e d d
e
pi −
+ + +≃
 (Eq.  B.2) 
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Efectivament està dins del rang. Utilitzarem a continuació una equació aproximada (Eq.B.2)  
per determinar la longitud de la corretja: 
2
_
(106 56)2·230 ·(56 106) 719,9
2 2·230corretja teòrica
L pi −+ + + =≃   mm 
Pel cas de corretges amb corró tensor s’ha de considerar la següent longitud de corretja per 
tal de poder muntar la corretja en les politges amb facilitat: 
_
2·corretja corretja teòricaL L y= +  
Es necessiten els valors de mínim recorregut de regulació x/y de l’entreeix nominal real que 
apareixen al catàleg Optibelt (Taula D.6.3): 
x ≥ 15 mm   ;   y ≥ 15 mm 
D’aquesta manera tenim que: 
_
2· 719,9 2·15 749,9corretja corretja teòricaL L y= + = + =  mm 
A continuació s’ha de seleccionar la longitud estàndard següent que és de 750 mm (Taula 
D.6.4).  
Segons el catàleg de la marca la longitud que ha de tenir en la posició final per poder 
transmetre tot el parell que és capaç la corretja ha de ser:  
_ _
2·posició final corretja StL L x= +
 
Però en el cas particular d’aquest banc no es considera necessari arribar a aquesta longitud 
ja que el parell a transmetre no és gaire elevat, i per tant no és necessari arribar a tal extrem. 
Comprovació velocitat corretja i freqüència 
_ _
_ _
0,056
· · 2800 · 8, 21
2 30 2 30 2
pol petita pol petita
corretja pol petita pol petita
d d
v w n
pi pi
= = = =   m/s 
_
2·1000· 2·1000·8, 21 21,55
762corretja corretja St
vf
L
= = =   Hz 
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Nombre de corretges 
En primer lloc es determina el factor d’angle de contacte c1 que depèn de l’angle de contacte 
de la politja petita amb la corretja, estant aquesta estirada al màxim mitjançant el corró 
tensor. 
 
 
 
L’angle de contacte entre la politja petita i la corretja té un valor de 193ºβ ≥ depenent del 
que s’estira el corró. El valor 193ºβ =  correspon a la disposició amb la longitud de la 
corretja estàndard.  
El valor final amb la longitud de corretja estirada al màxim no es pot saber amb exactitud. En 
l’apartat B.4.1 es calcula la força que exercirà el corró tensor, i donat que és relativament 
petita es dedueix que la longitud de corretja estirada al màxim, i per tant β, no varien gaire. 
Per aquest motiu es suposa 193ºβ =  (Fig. B.3). Tot i així aquest factor varia molt poc per un 
angle o un altre i per tant no afecta gaire. 
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Així per tant el factor d’angle de contacte és:   c1=1,01  (Taula D.6.5) 
A més es necessiten altres factors per realitzar el càlcul del nombre de corretges: 
Factor  de desenvolupament que depèn de la longitud de la corretja: 
c3=0,85    (Taula D.6.6) 
Factor de correcció per nombre de corrons : 
c4=0,91    (Taula D.6.7)    
Potència nominal per corretja 
Les dades de potència nominal es poden veure a la Taula D.6.8., aquesta depèn del 
diàmetre de politja petita i de la velocitat de rotació d’aquesta: 
1,76 0,39 2,15NP P P= + ∆ = + =   kW 
Finalment es calcula el nombre de corretges necessàries: 
2
1 3 4
· 0,136 1,1 0,1
· · · 2,15 1,01 0,85 0,91N
P c
z
P c c c
⋅
= = =
⋅ ⋅ ⋅
 
És molt menor a 1 i per tant no fallarà. 
Amb aquest resultat es comprova la suposició anterior de que el factor c1 no afecta a aquest 
resultat encara que s’agafin altres valors que es podrien donar de la Taula D.6.5. 
Fig. B.3 Angle de contacte de la corretja amb la politja conductora β 
β 
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B.4 Tensor de la corretja i corró tensor 
B.4.1 Força de tensat de la corretja 
La força tangencial útil Ft requerida és: 
_
2 2 1, 26 45
0,056
motor
t
politja petita
M NmF
d m
⋅ ⋅
= = =   N 
La força mínima F0lim que ha de proporcionar el corró tensor perquè just no patini la corretja 
es calcula mitjançant les equacions B.3 i B.4. 
El coeficient de fregament µ’ és el de la corretja amb la politja tenint en compte que es tracta 
de corretja trapezial: 
'
sin
2
µµ γ=  
 
 
 
sent:   µ: coeficient fregament entre la corretja i la politja=0,5 
            γ: angle de la politja=34º 
Així per tant es té un coeficient de fregament aparent entre la corretja i la politja de: 
0,5
' 1,71
34
sin
2
µ = =
 
 
 
 
 
0lim
lim 1
tFF
m
=
−
 (Eq.  B.3) 
'· 1
limm e
µ β
=
 (Eq.  B.4) 
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L’angle de contacte de la corretja amb la politja conductora és 1 193ºβ ≥ com s’ha explicat a 
l’apartat B.3. S’agafa el cas més conservador en que 1 193ºβ =  ja que fa que mlim sigui 
menor i per tant F0lim major.  
Finalment substituint aquests valors es té que:            
1,71·193
· 1 180
lim 317, 4m e e
pi
µ β
= = =  
0lim
lim
45 0,14
1 317, 4 1
tFF
m
= = =
− −
 N 
Es tria un valor superior a aquesta força per seguretat: 
0lim 1F =  N 
B.4.2 Força a l’eix del corró flotant 
A continuació es calcula la força que exercirà el corró tensor a sobre de la corretja. Aquesta 
es calcula mitjançant l’equació B.5. 
sent:     β: angle de contacte entre el corró i la corretja 
             F1: força al ramal fluix de la corretja 
             Fc: factor de força centrífuga 
 
Pel cas de corró flotant es compleix que 1 0 cF F F= + i per tant es té que la força radial que ha 
de proporcionar el corró tensor és de: 
_ 02 sin 2corretja eix
F F β= ⋅  
El valor de β no es té amb exactitud però se sap que serà molt pròxim a 63º tenint en compte 
el que s’ha comentat en l’apartat anterior. Igualment aquest valor no afecta gaire ja que fa 
variar el resultat molt poc.  
_ 12 ( )sin 2corretja eix cF F F
β
= ⋅ −
                                                                                   (Eq.  B.5) 
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_
632 1 sin 1,1
2corretja eix
F = ⋅ ⋅ =   N 
Ja es veu que és necessària una força molt baixa en el corró per poder transmetre el parell i 
això que ja s’ha majorat per seguretat. 
Com que aquest valor no es pot aconseguir amb tanta precisió, i tampoc no tindria molt de 
sentit dedicar molts esforços a aconseguir-ho, es decideix que estigui entre 1 a 4 Newtons 
aproximadament. 
Amb això queda clar que el que s’hagi suposat anteriorment l’angle β sense estar segur del 
seu valor no afecta al resultat ja que s’arriba al mateix tenint en compte tots els angles 
possibles.  
B.4.3 Disposició del corró tensor 
El corró tensor ofereix una força gràcies a un element elàstic que funciona per torsió (Fig. 
B.4).   
 
La força depèn de l’angle que es faci girar segons la Taula D.4.1. 
Interpolant amb els valor que dóna la Taula D.4.1 es veu que amb un angle de gir de 3º 
s’aconsegueix una força de 4 N aproximadament. Per tant aquest és l’angle aproximat de 
pretensió que s’haurà de donar perquè funcioni correctament. Si no s’aconsegueix exacte no 
es considera un problema ja que es juga amb un marge elevat. 
Fig. B.4 Unitat tensora marca Rosta 
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Amb el que s’ha dit en el moment de muntar el tensor aquest tindria que formar un angle de 
69º amb la bancada com es veu a la Fig. B.5. 
 
A la Fig. B.6 es mostra una aproximació de la disposició final de la corretja. Com ja s’ha 
comentat en l’apartat B.3, aquesta disposició no és exacta ja que tot i que la força que 
realitza el corró a sobre de la corretja és coneguda, no és així per l’allargament que sofrirà 
aquesta. El que si se sap és que serà petit, de l’ordre de mil·límetres.  
 
         
Fig. B.5 Disposició inicial del tensor de corretja abans del muntatge de la corretja 
Fig. B.6 Aproximació de la disposició final de la corretja 
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B.5 Reacció a l’eix de la politja conductora 
En aquest apartat es calcula la reacció a l’eix de la politja conductora deguda a la corretja FC. 
Es dibuixa el diagrama de sòlid lliure de la politja conduïda:  
 
La força F2 és la força que exerceix el ramal tens de la corretja, F1 la que exerceix el ramal 
fluix de la corretja. 
1 1 2 2cos cosCHF F Fα α= ⋅ + ⋅  
2 2 1 1sin sinCVF F Fα α= ⋅ − ⋅  
2 2
C CH CVF F F= +  
Per una transmissió per corretja es compleix que: 
2 1tF F F= −     2 1tF F F= +  
Ft és la força tangencial 
2 2
1 0 0 0cF F F F A v F k vρ= + = + ⋅ ⋅ = + ⋅  
Fc és el factor de força centrífuga i v la velocitat de la corretja. 
El valor de k es troba en el catàleg de la marca Optibelt (Fig. B.1). 
Fig. B.7 Diagrama de sòlid lliure politja conduïda 
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Substituint valors a les equacions anteriors es té que: 
2 2
1 0 4 0,06 8,8 8,64F F k v= + ⋅ = + ⋅ =  N 
2 1 45 4,64 49,6tF F F= + = + =  N 
Per determinar α1 i α2 es fa directament sobre el dibuix de la màquina: 
 
 
1
2
43, 28º
6,61º
α
α
=
=
 
1 1 2 2cos cos 8,64 cos 43, 28 49,6 cos 6,61 55,56CHF F Fα α= ⋅ + ⋅ = ⋅ + ⋅ =  N 
2 2 1 1sin sin 49,6 sin 6,61 8,64 sin 43, 28º 0, 2CVF F Fα α= ⋅ − ⋅ = ⋅ − ⋅ = − N 
2 255,56 0, 2 55,56CF = + =  N 
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B.6 Engranatges 
B.6.1 Predimensionat 
Es calcularà en primer lloc el parell que ha de transmetre el pinyó MT1.  
La potència a l’entrada de l’engranatge PT1 multiplicada pel rendiment és la mateixa que la 
potència que absorbeix el fre PFre. 
1engranatge T FreP Pη ⋅ =  
1 1engranatge T Fre Fre
M Mη ω ω⋅ ⋅ = ⋅           
1
1
Fre Fre Fre
T
engranatge engranatge engranatge
M MM
i
ω
η ω η
⋅
= =
⋅ ⋅
 
El parell a l’entrada de la caixa d’engranatges es calcula a partir del parell màxim que 
absorbirà el fre, que és el màxim parell al qual s’ajustarà el fre que faci que no es superi el 
parell nominal del motor. Aquest es calcula en l’apartat 11.3 de la memòria i és de 
MFre=3,9Nm. 
1
1
3,9 2, 26
0,98 1,76
Fre Fre Fre
T
engranatge engranatge engranatge
M MM
i
ω
η ω η
⋅
= = = =
⋅ ⋅ ⋅
  Nm 
Determinació paràmetres admissibles 
En primer lloc l’objectiu és trobar els valors del factor Kadm, necessari per realitzar el 
predimensionat, el valor de σadm, que s’utilitza per la comprovació de l’engranatge i el nombre 
de dents del pinyó mínim z1min. Per això es necessita el tipus d’aplicació, les hores de servei, 
la velocitat perifèrica de les dents v’t i el tipus de material del que es fabricarà. 
• Tipus d’aplicació i hores de servei 
El funcionament serà continu amb una càrrega constant i controlada i per tant sense xocs, 
l’accionament es basa en un motor elèctric i la durada del servei no superarà en cap cas les 
10 hores/dia.  
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• Estimació velocitat perifèrica de les dents vt’ i selecció de material 
Es fa una estimació de la velocitat perifèrica tenint en compte un diàmetre de politja de 
56mm, i es suposa una velocitat màxima de gir de n1=2116min-1. 
1
1
0,056
' 2116 6,2
30 2 30 2t
d
v w r n
pi pi
= ⋅ = ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅ =   m/s 
Les sol·licitacions de l’engranatge no són gaire elevades i per això el material no serà 
altament resistent per tal de no encarir el preu final de l’engranatge de forma innecessària. 
Per aquest motiu s’utilitzarà un acer de 850-950 N/mm2 de límit elàstic tant pel pinyó com per 
la roda.  
 
Amb aquestes dades i mirant les taules del llibre de càlcul d’engranatges de la referència 
bibliogràfica [4], es té que els valors que s’estan buscant per tal de predimensionar i 
comprovar l’engranatge són el següents: 
 
Kadm 1,75N/mm2 
σadm 50 N/mm22 
z1min 27 a 29 dents 
 
El nombre de dents del pinyó es tria de 38 i el de la roda de 67. 
2
1
67 1,76
38engranatge
zi
z
= = =  
Determinació diàmetre primitiu mínim del pinyó d’1min i ample de l’engranatge b 
El mètode que es segueix per determinar aquests valors es basa en el “factor k”, que es 
defineix com: 
1
1
'
t
adm
F ik k
b d i
+
= ⋅ ≤
⋅
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Tenint en compte que: 
1
1
2
'
T
t
MF
d
⋅
=  
S’arriba a la següent equació per determinar el diàmetre mínim del pinyó: 
131
1
2 1
' ( / ')·
T
adm
M id
b d k i
⋅ +≥ ⋅  
La relació b/d’1 es decideix que sigui de 0,3 donat que les sol·licitacions no són gaire 
elevades. Així es té que: 
1 331
1
2 1 2 2260 1,76 1
' 21,72( / ')· 0,3·1,75 1,76
T
adm
M id
b d k i
⋅ + ⋅ +≥ ⋅ = ⋅ =   mm 
Per altra banda l’ample dels engranatges b es tria de 15mm.  
Determinació m0 
S’utilitzen dues equacions diferents per trobar el mínim valor de m0, per la primera es 
suposarà que d01≈d’1min, i es té en compte que per dentat recte β0=0º: 
01 0
0
1
cos 21,72 cos(0) 0,57
38
d
m
z
β⋅ ⋅≥ = =  
1
0
1
2 2·2260 0,21
'· 15·28,92·50
t
adm
M
m
b d σ
⋅
≥ = =
⋅
 
Per tant, agafant el valor més restrictiu dels dos calculats, tenim que m0≥ 0,57. 
Es tria valor normalitzat m0=1,5. 
Determinació diàmetre primitius de generació d01, d02 
Per dentat recte es té que:       
01 0 1 1,5 38 57d m z= ⋅ = ⋅ =  mm 
02 0 2 1,5 67 100,5d m z= ⋅ = ⋅ =  mm 
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Coeficients de desplaçament 
En primer lloc es troba la distància entre eixos a’ si no hi ha desplaçament: 
01 02 57 100,5
' 78,75
2 2
d d
a
+ +
= = =    mm 
Aquesta distància s’ha d’augmentar entre 10 i 15 centèsimes de mil·límetre per afegir una 
mica de joc per tal d’evitar que les dents quedin encaixades. 
El desplaçament és nul que s’afegeix es decideix que sigui nul seguint una recomanació [4]. 
Fins ara s’han decidit els següents paràmetres: 
 
z1 38 
z2 67 
b 15mm 
m0 1,5 
d01 57mm 
d02 100,5mm 
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B.6.2 Determinació dels paràmetres de funcionament 
En aquest apartat es diferencia entre diferents tipus de paràmetres. Els paràmetres amb un 
superíndex prima (‘) es refereixen a paràmetres de funcionament (Fig. B.8). 
db: diàmetre de la circumferència base 
b
b
dp
z
pi
= : pas sobre la circumferència base 
b b
b
p d
m
zpi
= = : mòdul base 
sb : gruix de la dent sobre la 
circumferència base 
da : diàmetre de cap 
df : diàmetre de peu, o de fons 
dinv : diàmetre límit d’evolvent 
z : nombre de dents de la roda 
 
Els paràmetres amb subíndex 0 són paràmetres de generació dels engranatges (Fig. B.9). 
Si el 0 va seguit de 1 es refereix al pinyó, si va seguit de 2 a la roda. 
d’: diàmetre primitiu, de funcionament, o de l’axoide. 
22 2
1 1 1
'
'
b
b
dd zi
d d z
= = =  
α’ : angle de pressió de funcionament 
1 2' '
'
2
d d
a
+
= : distància entre centres 
'
'
dp
z
pi
= : pas sobre la circumferència primitiva 
' '
'
p d
m
zpi
= = : mòdul de funcionament 
s’ : gruix de la dent sobre la circumferència primitiva 
ha : alçària de cap 
hinv : alçària límit d’evolvent 
hf : alçària de peu 
Fig. B.8 Paràmetres de funcionament. Font: 
Departament d’Enginyeria Mecànica 
ETSEIB, llibre CM3 Engranatges [4] 
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Els paràmetres amb subíndex diferent dels anteriors vol dir que són paràmetres intrínsecs 
de cada roda (Fig. B.9). Si el 0 va seguit de 1 es refereix al pinyó, si va seguit de 2 a la roda. 
α0 : angle de pressió de generació 
p0 : pas de la cremallera sobre la línia mitjana; aquella que dona igual gruix de dent i de forat 
0
0
p
m
pi
= : mòdul de generació 
ha0 : alçària de cap mesurada des de la línia mitjana 
hf0 : alçària de peu mesurada des de la línia mitjana 
c0 : alçària de l’extrem suplementari de les dents de la cremallera emprat per mecanitzar el 
fons de l’espai entre dents a la roda generada 
 
 
 
 
 
Fig. B.9 Paràmetres de generació. Font: Departament d’Enginyeria Mecànica ETSEIB, llibre 
CM3 Engranatges [4] 
Fig. B.10 Paràmetres intrínsecs. Font: Departament d’Enginyeria Mecànica ETSEIB, llibre 
CM3 Engranatges [4] 
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A continuació es van determinant els diferents paràmetres de la transmissió per engranatges. 
Angle de pressió de funcionament 
L’angle de pressió de funcionament α’, que coincideix amb l’angle de pressió de generació α0 
quan no hi ha desplaçament:   
0'α α=  
I tenint en compte que l’eina de generació té un perfil de cremallera de referència normal 
(segons ISO 53:1998): 
0' 20ºα α= =  
Diàmetres de la circumferència base 
1 01 0cos 57 cos 20 53,56bd d α= = =   mm 
2 02 0cos 100,5cos 20 94, 44bd d α= = =   mm 
 
Diàmetres de cap da: 
Per perfil normal s’ha de complir:    [ ] 02ad z m< +  
( )1 38 2 1,5 60ad < + ⋅ = mm    1 59ad =   mm 
( )2 67 2 1,5 103,5ad < + ⋅ = mm    2 103ad =   mm 
A part s’han de realitzar una sèrie de comprovacions per assegurar que no hi hagi 
interferència de funcionament. En primer lloc s’imposa un diàmetre màxim de cap damax per 
evitar la interferència: 
( ) ( )2 21max 1 1 1 tan 'a bd d i α= + +  
( )
2
2
2max 2
11 1 tan 'a bd d i
α
 
= + + 
 
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( ) ( )2 21max 53,56 1 1 1,76 tan 20 75,92ad = + + =   mm                                                        OK 
( )
2
2
2max
194, 44 1 1 tan 20 108,7
1,76a
d  = + + = 
 
  mm                                                      OK 
En segon lloc s’ha de complir la restricció per el diàmetre actiu de peu de la roda dA que ha 
de ser superior al diàmetre límit d’evolvent dinv: 
2
2
2
1 1 1
2
1 1 (1 ) tan 'aA b inv
b
dd d i i d
d
α
   = + − − + ≥    
 
2
2
1
2 2 2
1
1 11 1 1 tan 'aA b inv
b
dd d d
i d i
α
     = + − − + ≥       
 
Per a perfil normal el diàmetre límit d’evolvent dinv és: 
( )
( )
2
0 0 0
0
4 1
cos 1 tan
sin 2inv
x
d d
z
α α
α
 ⋅ −
= + −  
 
 
( )
2
1
457cos 20 1 tan 20 54,62
38sin 2 20inv
d
 
= + − =  
⋅ 
  mm 
( )
2
2
4100,5cos 20 1 tan 20 97,85
67sin 2 20inv
d
 
= + − =  
⋅ 
  mm 
( )
2
2
1 1
10353,56 1 1,76 1 1 1,76 tan 20 55,06
94, 44A inv
d d
   = + − − + = ≥    
         OK  
2
2
2 2
1 59 194, 44 1 1 1 tan 20 98,82
1,76 53,56 1,76A inv
d d
     = + − − + = ≥        
                OK 
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Diàmetre de peu df: 
Si s’empra perfil normal:  ( ) 02,5fd z m= −  
( )1 1 02,5 (38 2,5·) 1,5 53, 25fd z m= − = − ⋅ =   mm 
( ) ( )2 2 02,5 67 2,5 1,5 96,75fd z m= − = − ⋅ =   mm 
Determinació altres paràmetres característics de cada roda 
53,56 4,428
38
b
b
dp
z
pi pi ⋅
= = =  
53,56 1,41
38
b
b
d
m
z
= = =  
 
Recobriment de perfil εα 
Quan 1αε >  indica que en cada posició d’engranament hi ha com a mínim una parella de 
dents engranant, la recomanació és que sigui 1, 2αε > : 
 
2 2
1 21 2
1 2
1 tan ' 1 tan '
2 2
a a
t t
b b
d dz z
d dα
ε α α
pi pi
         = − − + − −            
 
2 238 59 67 1031 tan 20 1 tan 20 1,35 1, 2
2 53,56 2 94, 44α
ε
pi pi
         = − − + − − = >            
    OK   
 
Penetració en el tallat 
No es dóna ja que per perfil normal sense desplaçament zmin=17 dents i en el cas del pinyó 
es supera (z1=38 dents). 
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Paràmetres de funcionament 
A partir d’aquests valors es calculen els paràmetres de funcionament: 
1 01' 57d d mm= =       2 02' 100,5d d mm= =  
0 0' · 4,71p p m pi= = =  
0' 1,5m m= =  
( )0
2
a
a
d d
h
−
=   ;  
( )
1
59 57
1
2a
h
−
= = mm  ;  
( )
2
103 100,5
1, 25
2a
h
−
= = mm 
( )0
2
inv
inv
d d
h
−
=   ;  
( )
1
57 54,62
1,19
2inv
h
−
= = mm  ;  
( )
2
100,5 97,85
1,325
2inv
h
−
= = mm 
( )0
2
f
f
d d
h
−
=   ;  
( )
1
57 53, 25
1,875
2f
h
−
= = mm  ;  
( )
2
100,5 96,75
1,875
2f
h
−
= = mm 
Paràmetres de generació de la roda 
Estan associats als paràmetres intrínsecs de l’eina de tall per generació. Per a l’eina amb el 
perfil de la cremallera de referència normal (segons ISO 53:1998) són: 
0 20ºα =  
0 1,5m =  mm 
0 0 1,5 4,712p m pi pi= ⋅ = ⋅ =  mm 
0 0 1,5ah m= =  mm 
0 01,25 1,875fh m= ⋅ =  mm 
0 00, 25 0,375c m= ⋅ =  mm 
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B.6.3 Comprovació engranatge 
La fallada d’un engranatge es pot produir per fatiga en el peu de la dent o per fatiga 
superficial.  
B.6.3.1 Comprovació a fatiga en el peu de la dent 
En primer lloc es comprova si es produeix una fallada a fatiga en el peu de la dent i es fa 
mitjançant el mètode de càlcul que constitueix la base de la norma ISO 6336 [4].  
Es tracta de calcular la tensió en el peu de la dent, tenint en compte diferents factors i 
coeficients, tant per la roda com pel pinyó i veure si està dins dels valors admissibles: 
0
1t
b F adm
A v m
F Y Y Y
b m K K Kε β
σ σ= ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ≤
⋅ ⋅ ⋅
 
Ft: Força tangencial sobre la dent 
b: Amplada de la dent 
m0: Mòdul de la dent 
YF: Coeficient de forma 
Yε: Coeficient de recobriment 
Yβ: Coeficient d’angle d’inclinació 
KA: Factor de servei 
KV: Factor de velocitat 
KM: Factor de distribució de càrrega 
lim
1,8
0,814
c
adm b bL
S
kK
Y
σ σ= ⋅ ⋅ ⋅  
σblim: Resistència a fatiga en el peu de la dent 
KbL: Factor de duració 
KC: Factor de probabilitat de fallada 
YS: Factor de concentració de tensions 
La força Ft és: 
01
2 2 2260 79,3
57
t
t
MF
d
⋅ ⋅
= = =  N 
A continuació es donen els diferents factors i coeficients: 
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- Coeficient de forma YF1 i YF2: 
La roda té 67 dents no té desplaçament, per tant YF1=2,257. El pinyó té 38 dents i no té 
desplaçament, per tant YF2=2,45. 
- Coeficient de recobriment:    1 0,78Yε
αε
= =  
- Coeficient d’angle d’inclinació: 1Yβ = , ja que l’engranatge és de dentat recte 
- Factor de servei KA: 
Tenint en compte un funcionament sense xocs, que l’accionament és elèctric i que el temps 
de funcionament és baix, es considera un 1AK = . 
- Factor de velocitat KV: 
Tenint en compte que l’engranatge serà d’una bona qualitat comercial (ISO 7,8 o 9) i la 
velocitat perifèrica menor a 20 m/s, es considera 0,6VK = . 
- Factor de distribució de càrrega KM: 
Tenint en compte b/d1’=0,3  es considera un 1MK = . 
- El valor σblim per un acer de cementació és de 300N/mm2. 
- El Factor de duració KbL: 
1/107
1 2
10
bL bLK K N
 
= =  
 
         Amb N=107 ,  1bLK =  
- Factor de probabilitat de fallada: 0,702CK = amb una fiabilitat del 99,99% 
- Coeficient de factor de concentració: 
La roda té 67 dents i per dentat normal YS1=1,8 
El pinyó té 38 dents i dentat normal YS2=1,72 
Resultats: 
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1 1
0
1 79,3 12,257 0,62 1 8,22
15 1,5 1 0,6 1
t
b F
A v m
F Y Y Y MPa
b m K K Kε β
σ = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ =
⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅
 
1 lim1 1 1
1
1,8 0,702 1,8300 1 43,12
0,814 0,814 1,8
c
adm b bL b
S
kK MPa
Y
σ σ σ= ⋅ ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅ ⋅ = >                               OK 
2 2
0
1 79,3 12,45 0,62 1 8,92
15 1,5 1 0,6 1
t
b F
A v m
F Y Y Y MPa
b m K K Kε β
σ = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ =
⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅
 
2 lim2 2 1
2
1,8 0,702 1,8300 1 45,13
0,814 0,814 1,72
c
adm b bL b
S
kK MPa
Y
σ σ σ= ⋅ ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅ ⋅ = >                           OK 
Sobrecàrregues instantànies 
Són sobrecàrregues no repetitives i de curta durada (inferior a 15-20 segons). Els càlculs 
realitzats ja les tenen en compte fins càrregues del doble a la calculada. 
B.6.3.2 Comprovació a fatiga superficial  
Seguidament es determinaran les tensions superficials entre les superfícies de les dents per 
tal de comprovar si es produeix o no la fallada. 
1
1 1
'
t
H E C adm
A v m
F i Z Z
b d i K K K
σ σ
+
= ⋅ ⋅ ⋅ ≤
⋅ ⋅ ⋅
 
Ft: Força tangencial sobre la dent 
b: Amplada de la dent 
d’1: Diàmetre primitiu 
KA: Factor de servei 
KV: Factor de velocitat 
KM: Factor de distribució de càrrega 
ZE: Factor de material 
ZC: Factor geomètric  
lim 0,814
c
adm H HL
kKσ σ= ⋅ ⋅  
σHlim: Resistència superficial dels flancs de les dents 
KHL: Factor de durada 
KC: Factor de probabilitat de fallada 
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Determinació dels factors: 
- Factor de material: 
Si el material és el mateix per la roda que per el del pinyó:  
0,35 0,35 210000 271,11EZ E MPa= ⋅ = ⋅ =  
- Factor geomètric: 
1 1 1,76
sin ' cos ' sin 20 cos 20C
Z
α α
= = =
⋅ ⋅
 
- El valor de lim1Hσ =600MPa suposant l’acer amb menor resistència superficial d’una 
taula del llibre CM3 Engranatges [4]. 
- Factor de durada 
1 1
7 76 6
7
10 10 1
10HL
K
N
   
= = =   
   
 
Resultats: 
1
' 1 1 79,3 1,76 1 1 271,11 1,76 235,3
' 15 57 1,76 1 0,6 1
t
H E C
A v m
F i Z Z MPa
b d i K K K
σ
+ +
= ⋅ ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅ ⋅ =
⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅
 
1 lim1 1
0,7600 1 517, 4
0,814 0,814
c
adm H HL H
kK MPaσ σ σ= ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅ = >                                 OK 
2 lim2 2
0,7600 1 517, 4
0,814 0,814
c
adm H HL H
kK MPaσ σ σ= ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅ = >                                 OK 
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B.7 Càlcul rodaments caixa d’engranatges 
B.7.1 Reaccions en els rodaments 
Per a la realització dels càlculs de les reaccions en els rodaments es fa el diagrama de sòlid 
lliure per l’arbre primari del reductor d’engranatges amb totes les forces que ha de suportar: 
 
 
Es plantegen a continuació les equacions per determinar les reaccions als rodaments: 
0xF =∑   ;  0Bx nx Ax cxF F F F− + − =  
0zF =∑   ;  0Bz nz Az czF F mg F F− − + + =  
0xM =∑   ;  1 2 3 0g nz Az czmg s F s F s F s⋅ + ⋅ − ⋅ − ⋅ =  
0zM =∑   ;  1 2 3 0nx Ax cxF s F s F s⋅ − ⋅ + ⋅ =  
Les reaccions als rodaments són: 
Rodament A: 
1 3
2
nx cx
Ax
F s F sF
s
⋅ + ⋅
=  
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1 3
2
g nz cz
Az
mg s F s F s
F
s
⋅ + ⋅ − ⋅
=  
Rodament B: 
Bx nx Ax cxF F F F= − +  
Bz nz Az czF F mg F F= + − −  
 
A continuació es determinen les forces que no són incògnites com són les forces de la 
corretja i de l’engranatge: 
Components força corretja Fc 
Les components de la força que exerceix la corretja Fc s’han calculat anteriorment a l’apartat 
B.5: 
_ _
55,56corretja eix x cx cHF F F= = =   N 
_ _
0, 2corretja eix z cz cVF F F= = = −   N 
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Components força engranatge Fn 
 
 
La força que exerceix l’engranatge sobre l’arbre Fn, tenint en compte dentat recte (β’=0º), es 
determina mitjançant la següent equació: 
1
1
2 2 0,83 30,7
0,054
t
n
b
MF
d
⋅ ⋅
= = =   N 
Les components horitzontal i vertical, tenint en compte que no hi ha desplaçament (que 
implica α’= α0), tenen per equació tenen per valor : 
0' cos 30,7 cos 20 28,85nx t nF F F α= = ⋅ = ⋅ =   N 
0sin 30,7 sin 20 10,5nz r nF F F α= = ⋅ = ⋅ =   N 
 
 
 
Fig. B.11 Components de la força normal en la superfície de contacte de les dents. 
Font: Departament Enginyeria Mecànica ETSEIB 
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Reaccions en els rodaments 
En primer lloc es donen les dades necessàries per realitzar els càlculs: 
 
s1 35,00 mm 
s1' 55,00 mm 
s2 86,50 mm 
s3 145,00 mm 
s3' 163,00 mm 
sg 63,00 mm 
m 1,00 kg 
 
Cal notar que tant la distància s1 com la s3 varien segons la disposició de l’engranatge i de la 
corretja, hi ha en total 4 disposicions possibles: 
 
Disposició 1 (s1,s3) 2 (s’1,s3) 3 (s’1,s’3) 4 (s1,s’3) 
FAx [N] 97,41 99,86 111,42 108,97 
FAz [N] 19,26 25,97 26,02 19,30 
FBx [N] -31,28 -33,73 -45,29 -42,84 
FBz [N] 19,81 13,10 13,05 19,77 
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Seguidament es tabulen les forces resultants radials en els rodaments, no es tenen forces en 
la direcció axial: 
2 2
rA Ax AzF F F= +  
2 2
rB Bx BzF F F= +  
 
Disposició 1 2 3 4 
FrA [N] 99,30 103,18 114,42 110,67 
FrB [N] 37,03 36,18 47,13 47,18 
Fa [N] 0 0 0 0 
 
B.7.2 Càlcul de la vida del rodament 
Rodament A 
S’ha de determina la càrrega equivalent que ha de suportar el rodament Peq.  
Per això es calcula en primer lloc la força combinada Fcomb que és la combinació de la força 
radial i axial mitjançant unes proporcions que ofereix el catàleg de rodaments, en aquest cas 
només es té força radial i per tant: 
combA rA aF X F Y F= ⋅ + ⋅  
0aF =     1X =   ;  0Y =  
 
Disposició 1 2 3 4 
FcombA i [N] 99,30 103,18 114,42 110,67 
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Seguidament es calcula la força equivalent Peq d’aquestes forces a tenir en compte pel càlcul 
dels rodaments: 
P P
combi i i eq T TF x n P x n⋅ ⋅ = ⋅ ⋅∑  
i
T i
T
x
n n
x
= ⋅∑  
sent:   P=3 per rodaments de boles 
           xi = percentatge de temps de funcionament amb la disposició i. 
           ni = règim de gir del rodament funcionant amb la disposició i. 
            xT= percentatge tota 
 
En el cas del banc es suposa que funcionen en la mateixa proporció cadascuna de les 
disposicions i que el règim de gir és el mateix de 2800 min-1 del motor, i per tant tenint en 
compte la relació de transmissió de la corretja (icorretja=1,89) ni=1481,5min-1. 
1 1 1 2 2 2 3 3 3 4 4 4
P P P P P
comb comb comb comb eq T TF x n F x n F x n F x n P x n⋅ ⋅ + ⋅ ⋅ + ⋅ ⋅ + ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅  
1 1 1 2 2 2 3 3 3 4 4 4
P P P P
comb comb comb combP
eq
T T
F x n F x n F x n F x nP
x n
⋅ ⋅ + ⋅ ⋅ + ⋅ ⋅ + ⋅ ⋅
=
⋅
 
3 3 3 3
3
99,3 25 1482 103, 2 25 1482 114, 4 25 1482 110,67 25 1482 107, 2
100 1482eqA
P ⋅ ⋅ + ⋅ ⋅ + ⋅ ⋅ + ⋅ ⋅= =
⋅
  
N 
Pel càlcul de les hores de funcionament del rodament es tenen les següents equacions: 
500
hp
L
Lf =    ;   L n
eq
Cf f
P
=    ;   
100
3
P
n
m
f
n
=
⋅
 
sent:    Lh:duració nominal [h]  
            fL: factor dinàmic 
            fn: factor de velocitat 
            C: capacitat de càrrega dinàmica. C=4,62 [kN] per rodament sèrie 61903 
 
Així per tant, substituint valors a les equacions anteriors: 
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3
100 100 0, 28
3 3 2800
P
n
m
f
n
= = =
⋅ ⋅
 
46200, 28 12,17
107, 2L n eq
Cf f
P
= = =  
500
hp
L
Lf =     3500 500 16,64 901303Ph LL f= ⋅ = ⋅ =   hores 
Rodament B 
Es calcula en primer lloc la força combinada Fcomb: 
 
Disposició 1 2 3 4 
FcombB i [N] 37,03 36,18 47,13 47,18 
 
Seguidament es calcula la força equivalent Peq: 
 
3 3 3 3
3
37,03 25 1482 36,18 25 1482 47,13 25 1482 47,18 25 1482 42,54
100 1482eqB
P ⋅ ⋅ + ⋅ ⋅ + ⋅ ⋅ + ⋅ ⋅= =
⋅
N 
Càlcul de la vida del rodament: 
 
3
100 100 0, 28
3 3 1482
P
n
m
f
n
= = =
⋅ ⋅
 
63700, 28 30,68
42,54L n eq
Cf f
P
= = =  
500
hp
L
Lf =     3 6500 500 30,68 24 10Ph LL f= ⋅ = ⋅ = ⋅  hores 
 
 
Pág. 132  Annexes 
 
B.8 Falcament 
Les forces d’enllaç provinents del frec sec estan limitades a ser inferior a µ·N, sent µ el 
coeficient de fricció i N la força normal. Es pot donar la situació que les forces exteriors facin 
créixer la força normal N de manera que el límit µ·N sigui sempre superior al necessari per tal 
de mantenir l’enllaç. En aquesta situació es diu que hi ha falcament. 
En el banc hi ha dos punts on es podria donar falcament no desitjat, un és al dispositiu de 
fixació de la roda de la transmissió per engranatges que evita que aquesta es desplaci quan 
la màquina està en funcionament i la posiciona al seu lloc. L’altra és en la pròpia roda en el 
seu desplaçament sobre l’eix. S’estudien a continuació aquestes situacions. 
 
B.8.1 Dispositiu fixació roda de la transmissió d’engranatges 
El sistema de fixació de la roda es basa en la força d’enllaç provinent del frec sec, per tant 
s’ha de comprovar que no hi ha falcament ja que això faria que la bola no pugui sortir del seu 
emplaçament i per tant la roda no es podria moure. 
Per això s’utilitza el concepte de con de frec, que es defineix en el llibre de Teoria de 
Màquines [1] com: en un contacte puntual amb frec, la força d’enllaç que existeix té una 
direcció continguda dintre d’un con de semi obertura φ=arctan µ (Fig. B.13). En un sòlid amb 
un contacte puntual amb frec en un únic punt J, si les forces exteriors, diferents de la de 
contacte en aquest punt són equivalents a una força resultant única F’ que passa per J 
continguda dins del con de frec, aquesta sempre podrà ser equilibrada per la força de 
Fig. B.12 Sistema fixació roda en l’arbre secundari 
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contacte a J i hi haurà falcament. El trencament de l’enllaç es produirà quan la direcció 
d’aquesta resultant quedi fora del con de frec.  
 
Així per tant la condició perquè no es produeixi falcament és: 
α ϕ>  
Amb:  
arctanϕ µ=  
La força exterior a la bola F’ és la resultant de la molla Fmolla en la direcció vertical i la de la 
mà Fmà en la direcció horitzontal, la força del propi pes de la bol és menyspreable.  
molla
mà
F
tg
F
α =     arctan molla
mà
F
F
α =  
Amb aquestes equacions arribem a: 
arctan mà
molla
F
F
ϕ>      tanmà
molla
F
F
ϕ µ> =       màmolla
FF
µ
<
 
Aquesta és per tant la condició perquè no hi hagi falcament. 
Fig. B.13 Con de frec en el contacte puntual de la bola amb l’arbre 
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Tenint en compte que el coeficient de fricció estàtic de l’acer amb acer és de 0,74estµ µ= = , 
i que la força màxima a tenir en compte per una persona que empeny horitzontalment és de 
130N que s’extreu de la referència bibliogràfica [2]: 
130 175,7
0,74
mà
molla
FF N
µ
< = =  
Amb això es dedueix que si la força de la molla és menor a 175,7 N no hi haurà falcament. 
B.8.2 Roda de la transmissió per engranatges 
Es podria produir falcament en la roda de la transmissió per engranatges ja que aquesta es 
mou al llarg de l’arbre secundari i la situació és anàloga a la de la guia de la Fig. B.14. Si la 
força F, resultant de les forces externes diferents a les de contacte amb la guia, talla la 
intersecció dels dos triangles de frec es produeix falcament. Així per tant si es vol evitar el 
falcament les forces han d’estar allunyades de l’eix. 
 
Per canviar la roda de posició es realitza la força Fmà i el seleccionador s’encarrega d’aplicar-
les en un plà i oposades a l’eix, per tant és com si s’apliqués a una distància nul·la a l’eix 
Fig. B.14 Triangles de fred en una guia. Font: Teoria de màquines [1] 
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(Fig. B.15) i per tant en aquest cas, segons el que s’ha dit anteriorment, no es pot donar 
falcament.  
 
 
Fig. B.15 Força resultant Fmà que no pot provocar falcament per la distància nul·la a l’eix 
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B.9 Càlcul de la molla necessària  
En aquest apartat es calculen els paràmetres de la molla necessària per empènyer la bola 
que fixa la roda en l’arbre secundari (Fig. B.12). 
De l’apartat B.8.1 es té la condició perquè no hi hagi falcament, la força que realitza la molla 
a sobre de l’arbre ha de ser inferior a 175,7N.  
Per altra banda degut al gir de l’arbre secundari la bola no ha de poder comprimir la molla per 
la força centrífuga: 
( ) 22 3 30,52 10 1200 21 10 0,1730bola bolaF m a m r
pi
ω − −
  
= ⋅ = ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅ ⋅ =     
  N 
A part d’això es té que la molla ha d’anar col·locada dintre d’una cavitat de 5mm, això 
determina el diàmetre màxim final de la molla. 
Amb això i algunes consideracions es determina que la molla ha de tenir les següents 
característiques: la constant de la molla és K=4N/mm2,el diàmetre exterior de la molla és 
D=4mm, el nombre d’espires útil és Nútil=8 espires. El mòdul de rigidesa G de l’acer és 
80000N/mm2. 
La constant elàstica K per una molla helicoïdal té per expressió (referència bibliogràfica [5]): 
4
38 útil
d GK
D N
⋅
=
⋅ ⋅
   
D’aquí poden treure el diàmetre del fil: 
3 3
4 4
8 4 8 4 8 0,7
80000
útilK D Nd
G
⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅
= = ≈   mm 
Amb aquestes dades es busca en un catàleg de molles alguna que s’aproximi a aquestes 
especificacions i es troba la C.040.070.0200.A (Catàleg D.14). 
Es calcula a continuació la tensió a la que està sotmesa la molla amb una equació extreta del 
llibre de càlcul de molles referència bibliogràfica [5]. Es pot considerar que treballa a càrrega 
estàtica de valor · 4,37·2,5 10,92F k x= ∆ = = N, el valor de q per càrrega constant pren per 
valor 1: 
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 3 3
8 8 1 4 10,92 324,3
0,7
q D F
d
τ
pi pi
⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅
= = =
⋅ ⋅
  N/mm2 << 1700màxτ ≈   N/mm
2
 
El material que s’usa és corda de piano amb una tensió màxima admissible d’ 
aproximadament 1700N/mm2. 
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Annex C:  Estudi econòmic 
En aquest apartat es realitza el pressupost per la fabricació del banc didàctic de diagnòstic 
de màquines per anàlisi de vibracions. Es divideix en diferents parts corresponents en primer 
lloc al cost dels elements de compra, en segon lloc al corresponent als elements de 
elaboració pròpia  i finalment el cost d’enginyeria i altres relacionats.  
C.1 Cost elements de compra 
Els elements de compra són aquells que es troben en el mercat i es poden utilitzar 
directament sense haver de ser modificats. 
Es diferencien en els diferents grups: 
- Elements de la bancada 
- Elements de l’accionament 
- Elements per canvi de rodaments 
- Elements de la transmissió per corretja 
- Elements pel reductor d’engranatges 
- Fre 
- Elements varis 
 
C.1.1 Elements de la bancada  
S’inclouen els elements de compra relacionats amb la bancada com són les potes de la 
bancada i el imant flexible per fixar la tapa. 
 
Elements de la bancada 
Element Descripció Preu [€/unitats] Unitats Cost [€] 
Potes de la bancada PAULSTRA 511156 3,21 4 12,84 
Imant flexible 
10x3x1000 
AIMAN GZ 
FLEX010A 
0,98 2 1,96 
Subtotal 14,8 
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C.1.2 Elements de l’accionament 
S’inclou en aquest apartat el cost dels elements relacionats amb l’accionament del banc com 
són el propi accionament i el variador de freqüència per controlar-lo. 
 
Elements de la bancada 
Element Descripció 
Preu 
[€/unitats] Unitats Cost [€] 
Motor asíncron 
trifàsic 
ABB 3GVA 071001-
ASC 124 1 124 
Variador de 
freqüència DELTA VFD004L21B 70 1 70 
Subtotal 194 
 
C.1.3 Elements pel canvi de rodaments 
En aquest apartat s’inclouen els elements que serveixen per realitzar el canvi dels rodaments 
de forma ràpida. Aquests elements són l’acoblament elàstic, els elements que serveixen per 
fixar l’eix i els rodaments anomenats casquets sense xaveta i els rodaments. 
 
Elements canvi de rodaments 
Element Descripció Preu [€/unitat] Unitats Cost [€] 
Rodament SKF 6008 8,94 8 71,52 
Acoblament elàstic PAGUFLEX Grandària 
30 
16,73 1 16,73 
Casquet sense xaveta FENNER DRIVES 
6202808 
40,57 2 81,14 
Subtotal 169,4 
Pág. 140  Annexes 
 
C.1.4 Elements de la transmissió per corretja 
Aquests elements són la corretja de la transmissió així com el conjunt del corró tensor format 
pel corró, l’element elàstic tensor i el suport d’aquest. 
 
Elements transmissió per corretja 
Element Descripció Preu [€/unitat] Unitats Cost [€] 
Corró tensor 
Corró Rosta Tipus R 11. 
Article nº 06580001 17 1 17 
Tensor automàtic 
Tensor Rosta tipus SE 11. 
Article nº 06 011 001 9 1 9 
Suport del tensor ABSR Suport Rosta tipus WS11–
15. Article nº 06 590 001 
3,65 1 3,65 
Corretja Optibelt 
SUPER TX M=S 
Optibelt SUPER TX M=S, 
Perfil XPZ, L=750 
4 1 4 
Subtotal 33,65 
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C.1.5 Elements pel reductor d’engranatges 
Els elements del reductor d’engranatges són els retens, els rodament, les juntes tòriques, i la 
molla i la bola del sistema de fixació de la roda. 
 
Elements reductor d’engranatges 
Element Descripció Preu [€/unitat] Unitats Cost [€] 
Retén 10X20X6 SKF CR 10x20x6 
HMS5 RG 1,56 2 3,12 
Rodament SKF 61903 3,79 2 7,58 
Retén 16X26X7 SKF CR 16X26X7 
HMS1 R 1,83 2 3,66 
Subtotal 14,36 
 
C.1.6 Fre 
Aquest conjunt està format pel fre i pel sistema de control del fre. 
 
Fre 
Element Descripció Preu [€/unitat] Unitats Cost [€] 
Fre partícules 
magnètiques 
Magneta 14.512.02.22-
24-14 
800 1 800 
Control del fre Magneta 14.422.04.230 100 1 100 
Subtotal 900 
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C.1.7 Elements varis 
Aquí s’inclouen altres elements com els espàrrecs, cargols, volanderes, femelles, circlips i 
passadors per centratge.  
 
Elements varis 
Element Descripció 
Preu 
[€/unitat] Unitats Cost [€] 
Espàrrec M6-30 22 T, 
j=12 
DIN 913 M6-30 22T, 
j=12 0,8 6 4,8 
Cargol allen M4 L=10 ISO 4762 M4x10 0,45 3 1,35 
Cargol allen M4 L=12 ISO 4762 M4x12 0,49 12 5,88 
Cargol allen M4 L=16 ISO 4762 M4x16 0,48 4 1,92 
Cargol allen M4 L=20 ISO 4762 M4x20 0,53 28 14,84 
Cargol allen M5 L=20 ISO 4762 M5x20 0,66 4 2,64 
Cargol allen M5 L=25 ISO 4762 M5x25 0,67 4 2,68 
Cargol allen M5 L=30 ISO 4762 M5x30 0,68 6 4,08 
Cargol allen M6 L=12 ISO 4762 M6x12 0,51 6 3,06 
Cargol allen M6 L=20 ISO 4762 M6x20 0,61 5 3,05 
Cargol allen M8 L=16 ISO 4762 M8x16 0,9 4 3,6 
Volandera plana M 6 N ISO 7089 M6 N 0,11 6 0,66 
Femella H, M6 ISO 4032 M6 0,12 6 0,72 
Xaveta paral·lela, forma 
A, de 4x4x40 
DIN 6885 A 4x4x40 0,35 2 0,7 
Xaveta paral·lela, forma 
A, de 6x6x28 
DIN 6885 A 6x6x25 0,35 1 0,35 
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Xaveta paral·lela, forma 
A, de 6x6x63 
DIN 6885 A 6x6x56 0,48 1 0,48 
Volandera elàstica per 
arbre 20x1,2 
DIN 471 20x1,2 0,55 1 0,55 
Volandera elàstica per 
arbre 12x1 
DIN 471 12x1 0,45 1 0,45 
Volandera elàstica per 
arbre 10x1 
DIN 471 10x1 0,4 1 0,4 
Passador per centratge 
4x20 
ISO 8752 4x20 0,228 10 2,28 
Junta Tòrica 30 x 3,5 30x3,5 0,25 4 1 
Molla per fixació 
engranatge mòbil 
L=20mm, D=4mm, 
d=0,7mm,               
Nútil=8 espires 
0,4 1 0,4 
Bola fixació engranatge 
mòbil 
Diàmetre 4mm 0,45 1 0,45 
Anses  1,9 2 3,8 
Adhesiu substitut 
universal de juntes Nural 
28 
Marca Pattex 7,85 1 7,85 
Subtotal 67,99 
 
Així per tant es té: 
 
Cost elements de compra 1394,19€ 
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C.2 Cost elements d’elaboració pròpia 
Els elements d’elaboració pròpia són per una part aquells que s’han dissenyat 
específicament pel banc i per tant no es poden adquirir directament al mercat amb la seva 
forma final sinó que s’han de fabricar, i per l’altre aquells que es poden adquirir però han de 
ser modificats per adaptar-los al banc.  
Es diferencia entre el cost dels material i el cost de fabricació. 
Es diferencien els diferents subgrups per tal de fer més entenedor aquest apartat: 
- Elements de la bancada 
- Elements pel canvi de rodaments 
- Elements de la transmissió per corretja 
- Caixa d’engranatges 
- Suports del fre 
- Tapa 
 
 
C.2.1 Cost del material 
C.2.1.1  Elements de la bancada 
Inclouen els elements que formen la bancada de la màquina com són la bancada principal, la 
base angular, la base lateral, la guia de la base lateral, els topalls del motor i l’articulació de 
la base angular. 
 
Elements de la bancada 
Peça Unitats Material Massa/unitat [kg] Preu[€/kg] Cost [€] 
Bancada 
principal 
1 
Alumini 
L3051 
28,08 2,8 78,624 
Base angular 1 Alumini 
L3051 
3 2,8 8,4 
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Base lateral 1 
Alumini 
L3051 
1,55 2,8 4,34 
Guia base 
lateral 
1 
Alumini 
L3051 
0,11 2,8 0,308 
Topall del motor 2 Alumini 
L3051 
0,02 2,8 0,112 
Articulació Peça 
1 
1 
Acer 
16MnCr5 0,18 1,21 0,2178 
Articulació Peça 
2 
1 
Acer 
16MnCr5 0,04 1,21 0,0484 
Subtotal 5,03 
 
C.2.1.2 Elements pel canvi de rodaments 
Aquests són el suport del rodament, l’eix principal i el topall de l’eix principal. 
 
Elements canvi de rodaments 
Peça Unitats Material Massa/unitat [kg] Preu[€/kg] Cost [€] 
Suport del rodament 2 Alumini 
L3051 
1,35 2,8 7,56 
Eix principal 1 Acer 
16MnCr5 0,85 1,21 1,0285 
Topall de l'eix 
principal 
1 
Acer 
16MnCr5 0,25 1,21 0,3025 
Subtotal 8,9 
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C.2.1.3 Elements de la transmissió per corretja 
Dins dels elements de la transmissió per corretja es troben les politges que tot i que  
s’adquireixen d’un distribuïdor, s’han de modificar i per tant s’inclouen en aquest apartat. Per 
altra banda hi ha els separadors de les politges. 
 
Elements de la transmissió per engranatges 
Peça Unitats Material Preu[€/unitat] Cost [€] 
Politja 
conductora 
1 Segons fabricant 22,3 22,3 
Politja 
conductora 
excèntrica 
1 Segons fabricant 22,3 22,3 
Politja 
conduïda 
1 Segons fabricant 25,51 25,51 
Politja 
conduïda per 
excèntrica 
1 Segons fabricant 25,51 25,51 
Peça Unitats Material Massa/unitat [kg] Preu[€/kg] Cost [€] 
Separador 
Politges 2 Alumini L3051 0,04 2,8 0,224 
Subtotal 95,84 
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C.2.1.4  Caixa d’engranatges 
En aquests apartat es troben tots els elements que formen la transmissió per engranatges i 
que s’han de fabricar. 
 
Elements caixa d’engranatges 
Peça Unitats Material Massa/unitat [kg] Preu[€/kg] Cost [€] 
Base caixa 
d'engranatges 1 Alumini L3051 1,35 2,8 3,78 
Paret lateral 
caixa 
d'engranatges 
2 Alumini L3051 0,56 2,8 3,136 
Paret 2 caixa 
d'engranatges 1 Alumini L3051 1,425 2,8 3,99 
Paret 4 caixa 
d'engranatges 1 Alumini L3051 1,425 2,8 3,99 
Tapa caixa 
engranatges 1 
PMMA 
(Polimetacrilat 
de metil) 
0,3 3,15 0,945 
Junta caixa 
engranatges 1 
Paper armat 
impregnat per 
juntes 
0,05 1,21 0,0605 
Tapa sense 
forat 
2 Alumini L3051 0,15 2,8 0,84 
Tapa amb forat 2 Alumini L3051 0,15 2,8 0,84 
Arbre primari 1 Acer 
16MnCr5 0,61 1,21 0,7381 
Arbre secundari 1 
Acer 
16MnCr5 0,57 1,21 0,6897 
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Pinyó 1 Acer 37Cr4 0,8 1,21 0,968 
Roda 1 Acer 37Cr4 1,95 1,21 2,3595 
Eix per 
desplaçar la 
roda 
1 
Acer 
16MnCr5 0,14 1,21 0,1694 
Seleccionador 1 Alumini L3051 0,64 2,8 1,792 
Seleccionador 
Peça 2 1 Alumini L3051 0,11 2,8 0,308 
Subtotal 24,6 
 
C.2.1.5  Suports del fre 
S’inclouen aquí els elements que serveixen de suport al fre. 
 
Suports del fre 
Peça Unitats Material Massa/unitat [kg] Preu[€/kg] Cost [€] 
Suport del fre 1 Alumini 
L3051 
0,78 2,8 2,184 
Suport del fre 
2 
1 
Alumini 
L3051 
0,31 2,8 0,868 
Subtotal 3,05 
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C.2.1.6 Tapa 
S’inclouen aquí els elements per formar la tapa de protecció del banc. Per una part hi ha la 
tapa de metacrilat i per l’altra els angles d’acer que serveixen per fixar la tapa. 
 
Tapa 
Peça Unitats Material Massa/unitat [kg] Preu[€/kg] Cost [€] 
Tapa 1 
PMMA 
(Polimetacrilat 
de metil) 
4 3,15 12,6 
Angle 480 1 Angle 50x50x3 
d’Acer S275 0,413 1,21 0,45 
Angle 226 2 Angle 50x50x3 
d’Acer S275 0,2 1,21 0,48 
Subtotal 13,53 
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C.2.2 Cost de mà d’obra 
En aquest apartat es calcula el cost de mà d’obra per la fabricació dels diferents elements de 
fabricació pròpia. 
C.2.2.1  Elements de la bancada 
 
Elements de la bancada 
Peça Unitats Temps de 
manufactura [min] Preu [€/min] Cost [€] 
Bancada principal 1 80 0,38 30,67 
Base angular 1 40 0,38 15,33 
Base lateral 1 30 0,38 11,50 
Guia base lateral 1 20 0,38 7,67 
Topall del motor 2 10 0,38 7,67 
Articulació Peça 1 1 15 0,38 5,75 
Articulació Peça 2 1 10 0,38 3,83 
Subtotal 82,42 
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C.2.2.2  Elements pel canvi de rodaments 
 
Elements canvi de rodaments 
Peça Unitats Temps de 
manufactura [min] Preu [€/min] Cost [€] 
Suport del 
rodament 
2 20 0,38 15,33 
Eix principal 1 60 0,38 23,00 
Topall de l'eix 
principal 
1 30 0,38 11,50 
Subtotal 49,83 
 
C.2.2.3 Elements de la transmissió per corretja 
Elements de la transmissió per engranatges 
Peça Unitats Temps de 
manufactura [min] Preu [€/min] Cost [€] 
Politja conductora 1 10 0,38 3,83 
Politja conductora 
excèntrica 1 10 0,38 3,83 
Politja conduïda 1 10 0,38 3,83 
Politja conduïda 
per excèntrica 1 10 0,38 3,83 
Separador 
Politges 2 10 0,38 7,67 
Subtotal 22,99 
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C.2.2.4  Caixa d’engranatges 
 
Elements caixa d’engranatges 
Peça Unitats 
Temps de 
manufactura 
[min] 
Preu [€/min] Cost [€] 
Base caixa 
d'engranatges 1 40 0,38 15,33 
Paret lateral 
caixa 
d'engranatges 
2 20 0,38 15,33 
Paret 2 caixa 
d'engranatges 1 20 0,38 7,67 
Paret 4 caixa 
d'engranatges 1 20 0,38 7,67 
Tapa caixa 
engranatges 1 20 0,38 7,67 
Junta caixa 
engranatges 1 10 0,38 3,83 
Tapa sense 
forat 
2 30 0,38 23,00 
Tapa amb forat 2 30 0,38 23,00 
Arbre primari 1 60 0,38 23,00 
Arbre secundari 1 60 0,38 23,00 
Pinyó 1 480 0,38 184,00 
Roda 1 480 0,38 184,00 
Eix per 1 25 0,38 9,58 
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desplaçar la 
roda 
Seleccionador 1 20 0,38 7,67 
Seleccionador 
Peça 2 1 10 0,38 3,83 
Subtotal 538,58 
 
C.2.2.5  Suports del fre 
 
Suports del fre 
Peça Unitats Temps de 
manufactura [min] 
Preu 
[€/min] Cost [€] 
Suport del fre 1 15 0,38 5,75 
Suport del fre 
2 
1 10 0,38 3,83 
Subtotal 9,58 
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C.2.2.6 Tapa 
 
Tapa 
Peça Unitats Temps de 
manufactura [min] Preu [€/min] Cost [€] 
Tapa 1 60 0,38 23,00 
Angle 480 1 2 0,38 0,77 
Angle 226 2 2 0,38 1,53 
Subtotal 25,3 
 
En definitiva es té que: 
 
Cost elements elaboració pròpia 966,7 € 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Banc didàctic de diagnòstic de màquines per anàlisi de vibracions                                                                       Pág. 155 
 
 
C.3 Cost d’enginyeria i altres 
En aquest apartat s’inclou el cost referent als recursos humans i materials necessaris per la 
realització del projecte. 
C.3.1 Cost de recursos humans 
S’inclou en aquest apartat el cost referit a la realització del projecte en quant al disseny, el 
càlcul i la realització dels plànols, així com l’estudi previ realitzat d’aquest tipus de màquines. 
I per l’altra el cost de muntatge del banc.  
El preu de l’enginyer es té en compte com un enginyer en pràctiques i és de 6€/h. En quant 
al preu del muntador es té en compte de 23€/h. 
 
Fase Professional Hores [€] Cost [€] 
Definició de les prestacions Enginyer 45 270 
Disseny i càlculs Enginyer 270 1620 
Realització plànols Enginyer 110 660 
Documentació Enginyer 75 450 
Muntatge Muntador 15 345 
Total 3345 
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C.3.2 Cost de recursos materials 
S’inclou en aquest apartat el cost dels recursos materials utilitzats per la realització del 
projecte tals com material d’oficina vari, llicències de software i impressions entre d’altres. 
 
Concepte Cost [€] 
Material oficina 80 
Llicències software 500 
Impressions 60 
Total 640 
 
En definitiva es té que: 
 
Cost d’enginyeria i altres 3985 € 
 
C.4 Cost total 
Així per tant, tenint en compte el cost de tots els elements, l’enginyeria i la mà d’obra el cost 
total del banc de diagnòstic de màquines és de: 
 
 Cost [€] 
Cost elements de sèrie 1394,19 
Cost elements elaboració pròpia 966,7 
Cost d’enginyeria i altres 3985 
Total 6345,9 
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Annex D: Catàlegs 
D.1 Frens de partícules magnètiques 
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Fig. D.1 Màxim parell admissible segons el règim de gir 
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Fig. D.2 Denominació dels frens de partícules 
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Distribuïdor a Espanya: 
 
 
Taula D.1.1 Informació tècnica frens de partícules Magneta 
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D.2 Motors asíncrons trifàsics 
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D.3 Variador de freqüència 
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D.4 Unitat tensora 
 
 
A continuació es mostra el catàleg de la marca Rosta. 
Taula D.4.1 Força del tensor segons l’angle de torsió 
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D.5 Suport del tensor de corretja 
S’adjunta full del catàleg d’Unitats Elàstiques de la marca Rosta on apareix el suport del 
tensor de corretja. 
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D.6  Corretges 
 
 
 
 
Taula D.6.1. Factor de càrrega . Font: Catàleg Corretges Trapezials Optibelt 
Fig. D.3 Corretges trapezials estretes Optibelt Super TX M=S 
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Taula D.6.2 Politges normalitzades 
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Taula D.6.3 Ajusts mínims x/y 
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Taula D.6.4 Longituds estàndards de corretges amb perfil XPZ 
Taula D.6.5 Factor d’angle de contacte 
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Taula D.6.6 Factor de desenvolupament 
Taula D.6.7 Factor de correcció per nombre de corretges 
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Taula D.6.8 Potència nominal Perfil XPZ 
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Fig. D.4 Corbes característiques de tensió per corretges trapezials estretes i amb flancs 
oberts  
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D.7 Acoblament elàstic 
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D.8 Casquets sense xavetes 
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D.9 Potes de goma 
S’adjunta parcialment el catàleg de suspensions elàstiques de la marca PAULSTRA 
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D.10 Imant flexible 
Es mostra a continuació l’imant flexible de la marca AIMAN Sistemas Magnéticos. 
 
 
 
La marca disposa d’un servei de venta per internet, les dades de contacte són les següents: 
AIMAN Sistemas Magnéticos 
Telf.: 91 886 12 58 
Web: http://www.aimangz.com/ 
918  
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D.11 Rodaments i retens 
A continuació es mostren les característiques dels rodaments i retens utilitzats en el banc junt 
amb una llista de distribuïdors. 
 
SKF Sèrie 6008 
 
 
SKF Sèrie 61903 
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Reten SKF CR 10x20x6 HMS5 RG 
 
Reten SKF CR 16X26X7 HMS1 R 
 
 
 
Distribuïdors SKF 
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D.12 Boles de precisió 
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D.13 Anses 
Es mostra a continuació una fotografia de les anses. Es poden adquirir mitjançant el 
distribuïdor RS que opera a través d’internet, aquest producte té per codi 456-501. 
 
 
              
 
Dades distribuïdor: http://es.rs-online.com/web/home.html 
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D.14 Molles 
Aquesta informació s’extreu de la pàgina de la marca Vanel: 
 
 
 
Contacte a través de la web: 
- www.vanel.com 
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Annex E: Plànols 
Plànol Nom  Unitats Material 
1 Plànol de muntatge 1 1 - 
2 Plànol de muntatge 2 1 - 
3 Bancada principal 1 Alumini L3051 
4 Base angular 1 Alumini L3051 
5 Base lateral 1 Alumini L3051 
6 Guia base lateral 1 Alumini L3051 
7 Topall del motor 2 Alumini L3051 
8 Articulació Peça 1 1 Acer 16MnCr5 
9 Articulació Peça 2 1 Acer 16MnCr5 
10 Suport del rodament 2 Alumini L3051 
11 Eix principal 1 Acer 16MnCr5 
12 Topall de l'eix principal 1 Acer 16MnCr5 
13 Base de la caixa d'engranatges 1 Alumini L3051 
14 
Paret lateral de la caixa 
d'engranatges 2 Alumini L3051 
15 
Paret 2 de la caixa 
d'engranatges 1 Alumini L3051 
16 
Paret 4 de la caixa 
d'engranatges 1 Alumini L3051 
17 Tapa caixa engranatges 1 PMMA (Polimetacrilat de metil) 
18 Junta caixa engranatges 1 Paper armat impregnat per juntes 
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19 Tapa sense forat 2 Alumini L3051 
20 Tapa amb forat 2 Alumini L3051 
21 Suport del fre 1 Alumini L3051 
22 Suport del fre 2 1 Alumini L3051 
23 Eix primari 1 Acer 16MnCr5 
24 Eix secundari 1 Acer 16MnCr5 
25 Pinyó 1 Acer 37Cr4 
26 Roda 1 Acer 37Cr4 
27 Eix per desplaçar la roda 1 Acer 16MnCr5 
28 Seleccionador 1 Alumini L3051 
29 Seleccionador Peça 2  1 Alumini L3051 
30 Politja conductora equilibrada 1 Fosa gris GG20 segons DIN 1691 
31 Politja conductora excèntrica 1 Fosa gris GG20 segons DIN 1691 
32 Politja conduÍda per equilibrada 1 Fosa gris GG20 segons DIN 1691 
33 Politja conduïda per excèntrica 1 Fosa gris GG20 segons DIN 1691 
34 Separador Politges Petites     
35 Separador Politges Grans 2 Alumini L3051 
36 Plànol de muntatge de la tapa 1 - 
37 Tapa 1 PMMA (Polimetacrilat de metil) 
38 Angle 480 1 Acer S275 
39 Angle 226 2 Acer S275 
 
